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ABSTRAKT 
ABSTRAKT 
Tato diplomová práce je zaměřena na dynamické chování rotoru turbodmychadla. Jedná 
se o sériové turbodmychadlo montované do nákladních vozidel. V první polovině práce 
je zpracována rešerše této problematiky a možnosti výběru jednotlivých metod. Druhá, 
praktická část, je rozdělena na experimentální a výpočtovou. Úkolem je zjištění 
dynamických vlastností rotoru pomocí experimentu a jeho porovnání s teoretickým 
výpočtem v programu ANSYS. Jak v experimentu, tak ve výpočtu bude použita modální 
analýza volného rotoru a harmonická analýza rotoru pevně uchyceného, pravděpodobně 
v místě ložisek. Všechna experimentálně naměřená data budou zpracována matematicko-
fyzikálními přístupy, jako je například FFT analýza a Campbelův diagram. Ve výpočtové 
části budou na výběr dva hlavní typy výpočtového modelu, které budou ještě detailněji 
rozděleny. Cílem práce je nalezení ideálního výpočtového modelu tak, aby výsledky 
vycházely co nejblíže experimentu, tzn. nalezení správných materiálových a fyzikálních 
konstant, správná volba sítě modelu a vhodné okrajové podmínky. Zároveň bude 
zohledněn výpočtový čas s ohledem na složitost modelu a přesnost výsledků v porovnání 
s naměřenými daty. 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Dynamika rotorů, turbodmychadlo, modální analýza, harmonická analýza, výpočtový 
model 
 
ABSTRAKT 
ABSTRACT 
This diploma thesis deals with dynamic behaviour of a turbocharger rotor. The subject is a 
stock turbocharger for commercial vehicles. The research will be mentioned in the first 
part of the thesis as well as methods of processing. The second, practical part is divided 
into two divisions. They are both experimental and computational. The aim is finding of 
rotordynamic behaviour by an experiment and its comparing with a computational model 
in ANSYS software. Modal and harmonic analysis of a free and fixed subject will be used 
by both experiment and evaluation. The subject will be fixed where bearings are located 
during harmonic analysis. All the experimental results will be processed with 
mathematical and physical methods like FFT analysis or Campbel diagram. There will be 
two main types of computational models to choose among. These models will be analyzed 
in detail. The goal of the thesis is to reach results from ANSYS as close as possible with 
the experimental testing. This includes finding correct material and physical properties, 
right choice of mesh and right boundary conditions. At the same time the CPU time 
compared to the model complexity and results accuracy will be considered in a 
comparison with data obtained by the experiment. 
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ÚVOD 
ÚVOD 
Přeplňování turbodmychadlem je v dnešní době nejčastější cesta ke zvyšování 
účinnosti a snižování provozních nákladů spalovacího motoru. Účel turbodmychadla je 
zvýšit co možná nejvíce hmotnostní průtok vzduchu do motoru a tomu také přizpůsobit 
množství paliva. To všechno v kombinaci s moderními vstřikovacími systémy, které 
jsou schopny vrstveně vstřikovat palivo a tím umožnit motoru pracovat s chudší směsí. 
K pohonu turbodmychadla se využívá kinetické energie výfukových plynů, které by jinak – 
vlivem charakteru pracovního cyklu a pohybu klikové hřídele – byly nepotřebně vytlačeny 
z válce a z výfuku do atmosféry. Vzhledem k tomu, že tlak při výfuku je vyšší oproti tlaku 
při sání, můžou spaliny proudit přes výfukové svody do turbínového housingu, kde je 
turbína, kterou roztáčí. Turbínové kolo je přes společnou hřídel spojeno s kolem 
kompresorovým. To se točí stejnou rychlostí jako turbína a nasává vzduch, který je 
v kompresorovém housingu stlačen a pod tlakem dopravován do samotného motoru. 
Na obr. 1 můžeme vidět, jak je turbodmychadlo zapojeno do sacího a výfukového traktu 
motoru. Při přeplňování můžou být zlepšeny okrajové podmínky pro spalování, protože 
vysokotlaký cyklus zajistí lepší řízení samotného spalování a pokud se bavíme o částečném 
zatížení motoru, dojde ke snížení emisí. V dnešní době se často setkáváme s pojmem 
„downsizing“, což znamená nahrazování větších atmosférických motorů malými 
přeplňovanými, které mají, alespoň v laboratorních podmínkách, velmi nízkou spotřebu 
paliva. O zachování vysoké životnosti motoru však nemůže být ani řeč, protože tyto motory 
jsou stále subtilnější i vlivem snižování mechanických ztrát v pohonném ústrojí. Další 
výhodou přeplňování je jednodušší a elegantnější nastavení křivky točivého momentu, 
protože v dnešní době je jednou z hlavních otázek vývoje turbodmychadel regulace průtoku 
výfukových plynů turbínou ať už obtokovým ventilem „wastegate“ anebo variabilním 
nastavováním úhlu lopatek statoru, známým pod zkratkou VGT (Variable geometry of 
turbine). V praxi to znamená, že éra motorů s velkým turboefektem je pryč a dnes 
i benzinové motory s přeplňováním jsou schopny dosáhnout nejvyššího točivého momentu 
třeba už v 1500 min-1, což dřív, v éře přeplňovaných Saabů, Porsche apod., možné nebylo. 
V dřívějších dobách také nebyly kladeny tak velké nároky na nízkou hlučnost 
a vibrace při provozu turbodmychadel. Bylo to především z toho důvodu, 
že turbodmychadla generovala nižší maximální plnící tlak a dosahovala tedy nižších 
provozních otáček. Také byla mnohem větší než ty v současných motorech, protože pojem 
„downsizing“ ještě neexistoval. S postupem času, s příchodem stále přísnějších emisních 
norem a požadavků na vyšší výkony motorů a pohodlí posádky vozidla z hlediska hluku, 
bylo potřeba čím dál více řešit dynamiku rotorů. Turbodmychadla prodělala obrovský vývoj 
také v oblasti materiálů a to souvisí kromě vyšší teplotní odolnosti také s rychlejším 
nástupem plnícího tlaku turbodmychadla, což je dnes priorita u konstruktérů motorů právě 
z důvodů snižování emisí CO2. V této práci budou zjišťovány dynamické vlastnosti rotoru 
turbodmychadla nákladního vozu a shrnuty vlivy vibrací na jeho provoz. 
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ÚVOD 
 
Obr. 1 Zapojení turbodmychadla do sacího a výfukového traktu motoru [4] 
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ZÁKLADNÍ KONSTRUKCE TURBODYCHADLA 
1 ZÁKLADNÍ KONSTRUKCE TURBODMYCHADLA 
Turbodmychadlo se skládá ze tří základních součástí, a to turbínový housing, 
kompresorový housing a ložisková skříň. Ložisková skříň se velice často označuje jako 
CHRA (z angl. Central Housing Rotary Assembly), nachází se mezi turbínovou 
a kompresorovou částí a je v ní uložen rotor na ložiskách. Celkově se může 
turbodmychadlo skládat až z 30-40 dílčích součástí, takže se v důsledku jedná o velice 
složité a na výrobu náročné zařízení. Popis řezu turbodmychadla je zobrazen na obr. 2. 
Co se týče uložení rotoru, je možno jej rozdělit na 3 typy: 
- Ložisko s rotujícím prstencem 
- Ložisko s nerotujícím prstencem 
- Kuličkové ložisko 
 
 
Obr. 2 Řez turbodmychadlem [5] 
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ZÁKLADNÍ KONSTRUKCE TURBODYCHADLA 
1.1 KLUZNÉ LOŽISKO S ROTUJÍCÍM PRSTENCEM 
Tento typ ložiska se používá u motorů nákladních vozidel a u velkých motorů 
osobních vozidel. Jeho výhoda je, že máme dvě mazací vrstvy, protože mezi hřídel 
a CHRA je vložen nejčastěji mosazný váleček (ložisko), který se při rotaci rotoru volně 
otáčí a dochází k mazání a tlumení soustavy. Mosazný váleček se otáčí zlomkem 
rychlosti rotoru. Výhodou jsou nižší třecí ztráty a dobrý útlum díky dvěma vrstvám 
oleje. [2] 
 
 
Obr. 3 Mosazný váleček rotujícího ložiska [6] 
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ZÁKLADNÍ KONSTRUKCE TURBODYCHADLA 
1.2 KLUZNÉ LOŽISKO S NEROTUJÍCÍM PRSTENCEM  
Nerotující ložisko se používá v turbodmychadlech pro malé motory, řádově 
do 3000 ccm. Mosazný prstenec je blokován čepem (pinem) proti rotačnímu 
i posuvnému pohybu, čímž se v podstatě vymezí axiální vůle. Čep z montážních důvodů 
prochází otvorem pro vstup oleje do CHRA a má i za funkci rozvádět olej do všech 
kluzných ploch ložiska. Máme tedy pouze jednu mazací vrstvu, která je mezi rotorem 
a mosazným válečkem. Olejová vrstva mezi válečkem a CHRA slouží má pouze tlumící 
účinky.  
 
 
 
 
 
Obr. 4 Mosazný váleček nerotujícího ložiska (dole otvor pro čep) [7] 
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ZÁKLADNÍ KONSTRUKCE TURBODYCHADLA 
1.3 KULIČKOVÉ LOŽISKO 
Zatím nejméně rozšířený způsob uložení rotoru je na kuličkových (nebo 
válečkových) ložiskách. Používá se především u závodních turbodmychadel, potom 
u dražších sériových i nákladních. Kuličkové (valivé) ložisko má jednu obrovskou 
výhodu oproti kluznému a tou je mnohem nižší třecí odpor. Nevýhoda tohoto uložení je 
vyšší hlučnost, která však u závodních a nákladních automobilů nehraje tak velkou roli 
a horší tlumící schopnosti oproti kluzným ložiskům. To je dáno především velmi malou 
kontaktní plochou mezi valivými elementy a klecemi ložiska. Vlivem kontaktního 
namáhání je kontaktní plocha kruhová a u válečkového (nebo jehlového) ložiska 
ve tvaru elipsy. Ložiska kuličková i rotující musí mít ještě axiální ložisko, většinou 
na kompresorové straně. Axiální vůle je zde opět tlumena vrstvou oleje. 
 
 
 
 
Obr. 5 Řez kuličkovým ložiskem turbodmychadla [14] 
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ÚVOD DO PROBLEMATIKY 
2 ÚVOD DO PROBLEMATIKY 
Turbodmychadla jsou rychloběžné strojní součásti s extrémní rychloběžností. 
Rychlost otáčení současných nákladních turbodmychadel je do 110 000 min-1 
u menších, 60-80 000 min-1 u velkých turbodmychadel, u osobních se tento limit 
pohybuje mnohdy i přes 250 000 min-1. Dále tu máme strojní turbodmychadla, jejichž 
rychlost otáčení je mnohokrát menší, pohybují se cca od 5 do 20 tisíc otáček za minutu. 
Turbodmychadlo jako takové je obrovským zdrojem vibrací a je nutné neustále dělat 
různé konstrukční úpravy k jejich snížení. Všechny vlivy na  tyto vibrace jsou zahrnuty 
do vnějšího zatížení rotoru (viz. pohybová rovnice dále) a konstrukčními úpravami 
se rozumí zejména minimalizace reakcí na tyto vlivy. Samozřejmě platí, že čím 
rychloběžnější rotor, tím přesnější musí být výroba a vyvážení. Proto je výroba 
a vyvažování turbodmychadel velice nákladná. Tyto vibrace jsou generovány: 
- Nevyvážeností hřídele (mass excentricity) 
- Nepřesnost výroby a montáže 
- Různá vzájemná vzdálenost lopatek na turbínové a kompresorové straně 
- Ohyb hřídele rotoru vlivem přestupu tepla  
- Vlivem pohybu rozvodového mechanismu (ventilů) a následných pulsů z motoru 
- Různými poměry tlaků na turbínové a kompresorové straně 
Důvodů, proč je kladen tak velký důraz na vyvážení rotorů turbodmychadel, je hned 
několik. Tím hlavním je v současné době vysoký hluk vlivem vibrací, což vede 
k nízkému komfortu posádky vozidla. Dále dochází k vysokému namáhání rotoru 
v důsledku případných rezonancí a také v extrémním případě může dojít vlivem vysoké 
excitační síly ke ztrátě olejového filmu, který už není schopen pohyb rotoru utlumit. 
Tím pádem může dojít ke kontaktu rotoru a ložiskové skříně, což má většinou 
za následek totální poškození turbodmychadla.  
  
BRNO 2014 
 
 
ÚVOD DO PROBLEMATIKY
2.1 VYVAŽOVÁNÍ ROTORŮ TUR
Nevyváženost je míra odchylky od rovnovážného stavu, kdy je hlavní osa
momentu setrvačnosti totožná s osou rotace tělesa.
soustav existují dva typy vyvažování
- Statické – provádí se v
setrvačnosti, leželo v
 
- Dynamické – provádí se ve dvou rovinách a cílem je eliminace deviačních 
momentů, tzn., že osa rotace je
dynamická nevyváženost má za následek velký vliv gyrosko
Dynamické vyvažování se realizuje za rotace za předpokladu, že rotor je staticky 
vyvážen. 
 
 
 
BODMYCHADEL 
 V oboru dynamiky rotorových 
: 
 jedné rovině a cílem je, aby těžiště, nebo
 ose rotace 
Obr. 6 Staticky nevyvážený rotor [15] 
 
 opět shodná s osou setrvačnosti. Vysoká 
Obr. 7 Dynamicky nevyvážený rotor [15] 
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-li osa momentu 
 
pických momentů. 
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ÚVOD DO PROBLEMATIKY 
2.2 VLASTNÍ FREKVENCE, VLASTNÍ MÓDY A TVARY KMITU ROTORU 
Každé těleso má svou definovanou vlastní frekvenci, která je dána materiálovou 
charakteristikou daného tělesa a hmotností. V kap. 3.1 je základní vzorec pro vlastní 
frekvenci netlumeného kmitání. Při odvozování pohybových rovnic byla řeč o maticích 
hmotnosti, tuhosti, tlumení a vnějšího zatížení. Protože rotor turbodmychadla má 
několik stupňů volnosti (DOF), matice budou mít rozměr N krát N, kde N je počet 
stupňů volnosti. Z toho také vyplívá, že rotorová soustava má tolik vlastních frekvencí 
a vlastních tvarů kmitů, kolik má DOF. Zde se ale budou rozcházet výsledky 
experimentální zkoušky a teoretického výpočtu. Teoretický výpočet je schopen ukázat 
všechny vlastní tvary vyplývající z počtu DOF, při experimentální zkoušce jsme však 
omezeni vlastnostmi prostředí, nepřesnostmi měření a také šumem a rušením měřících 
zařízení. 
 
 
 
Obr.  8 Módy kmitání hřídele turbomychadla [1] 
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Na obr. 8 jsou zobrazeny módy kmitání rotoru. První dva nastávají v relativně 
nízkých otáčkách turbodmychadla a excitační síla od nevyváženosti nemá na průhyb 
hřídele vliv, pouze na jeho vychýlení od osy. Ten se tedy zatím chová jako tuhý. Mezi 
ložiskem a ložiskovou skříní je ložisková vůle o velikosti řádově v setinách milimetru. 
Díky této mezeře se při prvním módu rotor otáčí vířivým pohybem, jako by odvaloval 
po vnější stěně vířivou rychlostí . Druhý mód vytváří jakýsi dvojkónický tvar, kdy 
kompresorová a turbínová strana se nachází na protilehlých stranách ložiskové skříně 
a otáčí se stejnou vířivou rychlostí . Vířivý pohyb rotoru jak v prvním, tak v druhém 
módu, generuje takzvané subsynchronní vibrace, jejichž matematický popis je 
v kapitole 3. Při tomto druhu vibrací sice z principu nehrozí uvedení rotoru 
do rezonance s vlastní frekvencí, avšak má velký vliv na hlučnost turbodmychadla. 
Další módy kmitání již nastávají v mnohem vyšších otáčkách a již se stávají 
ohybovými. První ohybový a zároveň třetí celkový mód kmitání rotoru nastává vlivem 
jeho zbytkové nevyváženosti. V olejovém filmu ložiska se rapidně zvýší tlak, což vede 
k tomu odpovídající zvýšení tuhosti uložení a rotor se stává pružným. Právě tuhost 
uložení a koeficient tlumení je jeden z hlavních problémů při experimentální modální 
analýze, která bude podrobněji popsána později. První ohybový mód má tvar písmene 
U, kdy okraje rotoru rotují na téže straně ložiskové skříně. Další zvyšování otáček vede 
k dalšímu ohybovému módu ve tvaru písmene S, kdy dojde k dalšímu prohnutí rotoru 
vlivem superpozice předchozích tvarů kmitů. Superpozice se také projeví i na třetím 
ohybovém módu ve tvaru písmene W. Tady na rozdíl od druhého ohybového módu 
konce rotoru rotují na stejné straně ložiskové skříně. [2] 
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Obr. 9 Rozložení sil působících na rotor turbodmychadla [1]  
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2.3 POHYB ROTORU V LOŽISKU, STABILITA ROTORU 
Čím je rotor rychloběžnější, tím častěji se lze setkat s různými pohyby 
a nestabilitami rotoru v ložisku. Především je třeba jmenovat dva základní typy 
nestability rotoru: 
 
2.3.1 VÍŘENÍ OLEJE (OIL WHIRL)  
Víření oleje je způsobeno souběžně precesními subharmonickými vibracemi 
a vzniká při vysokých rychlostech a nízkém zatížení. Tehdy o rotoru mluvíme jako 
o tuhém a setkáváme se s tímto jevem jak u ložisek kluzných, tak také u ložisek 
aerodynamických. Jedná se o kmitání subharmonickou frekvencí s velkými 
amplitudami kmitání, ale ty jsou však omezeny jednak vůli v kluzném ložisku a také 
hydraulickými pochody v olejovém filmu. Pokud však rotor dosáhne 1. vlastní otáčkové 
frekvence, jsou tyto subharmonické kmity potlačeny kmitáním harmonickým neboli 
synchronním. Jinak řečeno, víření oleje se stane nestabilním a zmizí, avšak do doby 
dosažení 1. vlastní (ohybové) frekvence je stabilní a se zvyšujícími se otáčkami rotoru 
se mění pouze v závislosti na otáčkové frekvenci. Při dosažení 1. vlastní frekvence se 
rotor také stává pružným, synchronní vibrace jsou vynuceny nevývahou rotoru. 
Při přejetí rezonance tyto vibrace ustupují a dochází opět k víření oleje. [9]  
 
2.3.2 TLUČENÍ OLEJE (OIL WHIP) 
Tlučení oleje jsou příčné, souběžně precesní, subharmonické vibrace rotoru. 
Vzniká, když se otáčková frekvence přiblíží dvojnásobku hodnoty první vlastní 
frekvence rotoru, frekvence víření oleje (která je rovna cca 0,5Ω) se blíží hodnotě první 
vlastní frekvence rotoru a charakter kmitání s vířením oleje je nahrazen tlučením oleje. 
Tlučení oleje má konstantní frekvenci nezávislou na zvyšující se rychlosti hřídele 
a během tohoto jevu je energie dodávána přímo z oleje. Jsou vybuzeny samobuzené 
kmity a olej se chová nestabilně. Vibrace hřídele mohou být velmi velké, protože hřídel 
kmitá svou vlastní frekvencí, tzn. v podmínkách rezonance. Toto je limitní stav, 
při kterém se kluzné ložisko v žádném případě nesmí používat. [9]  
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2.3.3 STABILITA ROTORU, VLASTNÍ ČÍSLA 
Vlastní frekvence a tvary kmitů jsou dány vlastními čísly matice, která jsou 
definovány jako součet reálné a imaginární složky vlastních čísel: 
 
      =  +     (1) 
 
Rotorová soustava je stabilní, pokud 
      < 0     (2) 
a nestabilní, pokud 
  
      > 0.     (3) 
 
 
Stabilita rotoru se dá vyjádřit procentuálně jako velikost rezervy stability, resp. 
logaritmickým dekrementem, který značí poměr reálné a imaginární složky vlastního 
čísla: 
 
      = 

. 100,    (4) 
resp. 
 
    log = 

=  
	


		.			    (5) 
 
Za hodnoty postačující pro zajištění stability rotoru se obvykle považují hodnoty 
 > 15	%. Při značných destabilizujících účincích vnějších sil však tyto hodnoty 
nemusí být postačující. Nestabilita rotoru vzniká obvykle u nejnižšího (prvního) 
vlastního tvaru rotoru. Je však znám i případ nestability s 2. vlastním tvarem, kdy bylo 
velmi obtížné nestabilitu odstranit a kdy ani hodnoty  = 30	% nestačily na úplné 
potlačení subharmonické složky kmitání. Trvalý provoz turbodmychadla v oblasti 
nestability je s ohledem na velikost amplitud kmitání nepřípustný. Vzniku nestability 
lze předejít návrhem vhodných ložisek a kvalifikovanou dynamickou analýzou rotoru. 
[8] 
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2.3.4 PRECESNÍ POHYB SOUBĚŽNÝ A PROTIBĚŽNÝ 
Současně s rotačním pohybem hřídele rotoru dochází v ložiskách také k pohybu 
vedlejšímu, který se nazývá precesní. Důvodů, proč tento jev nastává je několik. Zaprvé 
je potřeba si uvědomit, že mezi rotorem a kluzným ložiskem je vůle. V tomto prostoru 
má ložisko možnost se odvalovat po vnější stěně ložiska, resp. po olejové vrstvě. To je 
základní předpoklad. Dále, s ohledem na pohybovou rovnici, zahrnující gyroskopické 
momenty od kompresorového a turbínového kola, se dá předpokládat, že rotor se 
nebude pohybovat pouze po válcové trajektorii, ale bude opisovat i tvar kužele 
(viz. vlastní tvary rotoru) apod. Z hlediska směru precese rozlišujeme precesní pohyb 
souběžný a protiběžný. [8] 
 
 
 
 
Obr. 10 Schéma souběžné a protiběžné precese [9] 
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Souběžná precese znamená, že rotor se odvaluje po směru rotace samotné 
hřídele. Protiběžná precese je pravý opak a je méně častějším jevem. Z principu je 
přirozenější, když se rotor odvaluje po směru rotace hřídele. Zde do problému vstupuje 
skutečnost, že rotor se odvaluje ne po kružnici, ale po elipse a v závislosti na rozdílu 
mezi hlavní a vedlejší poloosou této elipsy nastává buď dopředný nebo zpětný precesní 
pohyb rotoru. Jestliže rozdíl mezi hlavní a vedlejší poloosou je velký, dochází ke zpětné 
precesi. [8] 
 
 
 
 
Obr. 11 Dopředná precese (vlevo) a zpětná precese (vpravo) [8] 
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2.3.5 ZÁKLADNÍ POHYBOVÁ ROVNICE 
Veškerý pohyb, nejen rotační, je vyjádřen základní pohybovou rovnicí 
    	
() + 		() + 		() = ()	,   (6) 
kde M je matice hmotnosti, B je matice tlumení, K je matice tuhosti soustavy a F je 
matice vnějšího zatížení. Malé x potom znamená polohu, která se dvakrát derivuje. Toto 
je pouze velmi zjednodušená forma rovnice, která nezahrnuje matici gyroskopických 
momentů G vznikajících z nesouosého pohybu rotoru, matici tuhosti určenou z energie 
deformace Ks a linearizovanou strukturální matici tuhosti Kb. Potom výsledná pohybová 
rovnice bude mít tvar 
   	
() + 	  + 	Ω	() + 	  + 	() = (t). (7) 
Tyto dva typy rovnic se používají při popisování pohybu za konstantních otáček 
(tzv. steady state). Je však možno ještě popsat tzv. transientní pohyb, kdy se úhlová 
rychlost rotoru mění v čase, například při rozběhu nebo doběhu. Je velice složitá a její 
tvar vypadá takto: 
	
 + 	  + 	φ 	  +  + + 
 	 = 	 + 	
  + 	(	 , 	,, ,
 , )  
(8) 
 
 
 
 
Obr. 12 Zjednodušený model kmitající soustavy [10] 
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2.4 ODVOZENÍ DALŠÍCH ZÁKLADNÍCH ROVNIC 
Při odvozování rovnic pro volné netlumené kmitání soustavy vycházíme 
z diferenciálního zápisu 2. Newtonova zákona, která má tento tvar: 
      

= 	−	,     (9) 
kdy člen 




 je zrychlení soustavy, m je hmotnost a K značí tuhost soustavy. Vyřešením 
této rovnice zjistíme časový průběh harmonického netlumeného kmitání 
     	 = (

 + 	),    (10) 
kde 

 značí vlastní frekvenci netlumeného kmitání Ω
.  
 Kmitání však téměř nikdy není netlumené a vždy na něj má vliv viskozita nebo-
li vnitřní tření nějakého média, u obecné pružiny se závažím vzduch, v našem případě 
rotor turbodmychadla je tlumen vrstvou mazacího oleje proudícího ložiskem. [2] 
      

= 	−	 −  

,   (11) 
 
 
 
Obr. 13 Průběh tlumeného kmitání s periodou [10] 
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2.5 CHARAKTERISTIKA KMITÁNÍ ROTORU 
  
2.5.1 FREKVENČNÍ DOMÉNA  
Harmonické kmitání má shodnou frekvenci s úhlovou frekvencí rotoru Ω. Jejich 
frekvenční řád je definovaný jako 1Ω.  
 
Sub-synchronní harmonické kmitání odpovídá vířivým pohybům (kmitání) ω, které jsou 
nižší než frekvence rotoru Ω. Jejich frekvenční řády jsou rovny zlomku 1/m.  
 
      = 	

Ω ,     (12) 
kde m je přirozené číslo. 
  
Super-synchronní harmonické kmitání odpovídá vířivému pohybu (kmitání) 
s frekvencí větší než je frekvence otáčení rotoru. Jejich frekvenční řády odpovídají 
násobkům přirozeného čísla m.  
 
      = Ω,     (13) 
kde m je celé přirozené číslo. [2]  
 
 
2.5.2 ČASOVÁ DOMÉNA  
Harmonické kmitání je popsáno časovou funkcí sinus nebo kosinus v 
matematické formě.  
 
     	 = (Ω + ),   (14) 
kde  
x(t) je výchylka kmitání v čase, 
A je amplituda výchylky, 
Ω je úhlová rychlost rotoru,  
φ je fáze v radiánech, úhlová pozice rotoru v čase (t=0). 
 
Periodické kmitání se skládá ze sub-harmonických a super-harmonických 
složek. Frekvenční řády sub-harmonických složek odpovídají zlomku 1/2 a 1/3 
synchronní frekvence Ω. Super- synchronní složky odpovídají celočíselnému násobku 
2Ω, 3Ω a mají shodné výchylky při opakující se periodě T. [2]    
     	 = 	( + )    (15) 
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3 POPIS PROBLÉMU 
Jak již bylo zmíněno, turbodmychadla jsou velkým zdrojem vibrací, které se dají 
popsat základními rovnicemi. Popis kmitání turbodmychadla se dá popsat jak časovou, 
tak frekvenční charakteristikou. Úkolem této diplomové práce je uskutečnit 
experimentální modální analýzu (EMA) turbodmychadla na konkrétním rotoru a poté 
tento výsledek porovnat se simulací modální analýzy na počítačovém modelu rotoru 
v programu ANSYS.  Důvodů pro provedení modální zkoušky může být několik. Zde si 
uvedeme několik základních informací, které budeme potřebovat pro úspěšné měření: 
 
- Zjištění modálních parametrů (vlastních frekvencí, vlastních tvarů, příp. 
modálního tlumení) bez návaznosti na teoretický model. Tak lze např. zjistit, zda 
nadměrné kmitání za provozu je způsobeno rezonancí a jak vypadá vybuzený 
vlastní tvar. 
 
- Zjištění modálních parametrů s cílem srovnat experimentálně získaná data 
s odpovídajícími daty získanými pomocí MKP nebo jiné teoretické metody. 
Cílem je zde ověření teoretického modelu před dalšími výpočty, např. odezev 
na různá zatížení. Pro toto potřebujeme: 
 
- přesné určení vlastních frekvencí, 
- určení vlastních tvarů s takovou přesností, aby mohlo být provedeno 
jejich srovnání s vypočtenými vlastními tvary - přiřazení odpovídajících 
si vlastních tvarů. 
 
- Oprava teoretického modelu tak, aby lépe odpovídal naměřeným hodnotám - 
obvykle se to dělá metodou pokusu a omylu, např. mírnou změnou 
materiálových parametrů nebo zahrnutím modálního tlumení do teoretického 
modelu. 
 
- Porovnání experimentálních a teoretických výsledků - dvě množiny dat jsou 
číselně porovnány s cílem přesně definovat příčiny nesouladu mezi vypočtenými 
a naměřenými vlastnostmi. To vyžaduje daleko přesnější měření vlastních tvarů, 
než když je chceme pouze zobrazit pomocí animace. [10] 
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4 ZPŮSOBY MĚŘENÍ VIBRACÍ 
V této kapitole se zaměříme na to, jakým způsobem se můžou vibrace nebo vlastní 
frekvence rotorů turbodmychadel měřit.  
 
4.1  ROZDĚLENÍ PODLE ZPŮSOBU ULOŽENÍ 
1) Volné – je to nejjednodušší způsob uložení rotoru, většinou se realizuje zavěšením 
na velmi měkké a pružné gumy, které však ve velké míře ovlivní míru tlumení 
soustavy. 
2) Vetknuté – předmět, v našem případě rotor turbodmychadla se pevně uchopí 
ve dvou místech. S největší pravděpodobností se bude jednat o místo uložení ložisek 
z důvodu zvýšení přesnosti měření. Výstup z měření bude samozřejmě vypadat 
jinak, než v případě volně uloženého rotoru, protože v soustavě se velkou měrou 
změní tuhost. Soustava ale nikdy nebude dokonale tuhá, protože nelze dosáhnout 
jejího absolutního znehybnění. Budou se tedy lišit experimentální a teoretické 
výsledky z důvodu rozdílných okrajových podmínek. Situace, kde se vetknutí často 
používá, je například modální analýza jednotlivých turbínových lopatek, kde 
vetknutí má své opodstatnění. U rotoru turbodmychadla je tohle problém, protože 
ten pracuje a je uložen v hydrodynamické vrstvě oleje, kde je jasně definovaná 
tuhost a tlumení. V našem případě se bude jednat o harmonickou analýzu rotoru, 
kde vetknutí bude reprezentovat jeho uchycení do upínací kostky a vybuzení 
vlastních frekvencí na budiči vibrací, tzv. „shakeru“. 
3) Měření v místě provozu – provádí se zejména v situacích, kdy je potřeba znát 
modální vlastností soustavy za provozu v reálných podmínkách. Konkrétně 
při měření vibrací turbodmychadla přímo na motoru se porovnává velikost vibrací 
nejčastěji na třech místech: hlava válců motoru a v případě samotného 
turbodmychadla je to CHRA a aktuátor na ovládání plnícího tlaku. V našem případě 
však nebyla možnost otestovat turbodmychadlo na tzv. „Shaft Motion Test“. Tyto 
testy se provádí ojediněle v testovacích laboratořích a data z nich je velmi obtížné 
získat. Pokud by tato možnost byla, dala by se v softwaru ANSYS nebo ADAMS 
provést modální analýza za rotace a výsledky porovnat. Samozřejmě by bylo 
mnohem náročnější nalézt okrajové podmínky, vytvoření samotného výpočtového 
modelu z hlediska modelu ložisek, vnější buzení od tlaků plynů a podobně. [10] 
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4.2 ROZDĚLENÍ PODLE ZPŮSOBU BUZENÍ 
1) Buzení budičem vibrací, tzv. „shaker“ – na tomto zařízení lze otestovat veškeré 
dílčí součásti turbodmychadla a jejich vliv na vibrace celého turbodmychadla. 
Měření na shakeru lze ještě rozdělit na tyto typy buzení: 
- buzení náhodným signálem, 
 
- buzení harmonickým signálem, 
 
- rozběhová nebo doběhová metoda – měřená soustava při této metodě 
proběhne všemi frekvencemi a na výsledném signálu se projeví několik 
vlastních frekvencí. Podobným způsobem se měří také opotřebení 
tlumičů automobilu. 
 
 
 
 
Obr. 14 Budič vibrací, tzv. "shaker" [11] 
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2) Impulzní buzení 
a) Buzení rázovým kladívkem - jedná se o jednu z nejjednodušších metod 
měření a velice úzce souvisí s kapitolou 4.1. Používá se při modální 
analýze volně nebo vetknutě uložených soustav, v našem případě rotorů. 
 
 
Obr. 15 Schéma impulzního měření [10] 
b) Buzení náhlým uvolněním z deformované polohy – v oboru vývoje 
turbodmychadel se tato metoda nepoužívá. 
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4.3 ZJIŠŤOVÁNÍ KMITÁNÍ LOPATEK TURBÍNOVÉHO A KOMPRESOROVÉHO 
KOLA METODOU LPT (LIGHT PROBE TEST) 
Tato metoda je velice sofistikovaný způsob měření výchylek lopatek turbodmychadla. 
Je založena na principu laserového záření a způsob montáže je popsán na obrázcích 
níže. Základem jsou optické laserové sondy, které jsou našroubovány v předem 
nainstrumentovaném housingu turbodmychadla po obvodu jeho voluty. Laserových 
sond bývá různý počet, většinou 8. Sondy zaznamenávají průchod lopatek kolem nich 
a pomocí přesného laserového záření dokáže software potom vyhodnotit, jak se v čase 
mění poloha lopatek vůči sobě a o kolik. Je totiž známa rozteč mezi lopatkami z jejich 
počtu na turbínovém nebo kompresorovém kole. Jsou dva způsoby reálného měření: 
- Měření v ustáleném stavu v několika liniích otáček turbodmychadla, 
 
- Transientní měření, kdy se na motoru postupně zvyšuje dávka paliva 
(u naftových motorů) a otáčky turbodmychadla postupně rostou z minimálních 
do maximálních. Po dosažení maximálních otáček se dávka opět snižuje. 
 
 
Obr. 16 Nainstrumentované LPT sondy v turbínovém housingu 
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Obr. 17 Měřící zařízení LPT v motorové testovací cele
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5 VÝPOČTOVÉ MODELY ROTORŮ TURBODMYCHADEL 
Způsobů, jak nasimulovat dynamiku rotorové soustavy je několik a závisí hlavně 
na výpočtové náročnosti a komplexnosti výpočtů a v neposlední řadě jej volíme také 
v závislosti na tom, jaké výstupy od výpočtu očekáváme. Obecně rozlišujeme modely 
na tři základní typy: 
- Pružný MKP model – přesně popisuje tvar, geometrii a materiálové vlastnosti 
celého rotoru včetně geometrie lopatek kompresorového a turbínového kola. Je 
však poměrně výpočtově náročný a také v dnešní době je geometrie lopatek 
turbodmychadel poměrně přísně utajovaná záležitost a lze se k těmto datům 
dostat pouze ve vývojových střediscích firem na výrobu turbodmychadel. 
Výhodou je velká komplexnost řešení, možnost řešit napjatost v různých 
místech rotoru a také kmitání samotných lopatek turbodmychadla vlivem proudu 
výfukových plynů, což je v dnešní době ostře sledovaná problematika, Zde se 
uplatňuje porovnání s již zmíněnou experimentální metodou LPT (Light Probe 
Test, viz. kap. 4.3). 
 
- Pružná hřídel + tuhá kola – jednodušší a výpočtově méně náročný model než 
kompletní pružný MKP model. Zde potřebujeme opět znát přesnou geometrii 
soustavy, ale obě kola zadáme jako tuhá. Z CAD systému známe polohu těžiště, 
materiálovou charakteristiku a tenzor setrvačnosti. Tím, že jsou kola tuhá, se 
nám zjednoduší výpočet, protože máme méně stupňů volnosti než v MKP 
modelu, avšak již nejsme schopní řešit jakékoliv namáhání kol a jejich lopatek 
vlivem proudu vzduchu nebo spalin. 
 
- Zjednodušený MKP model - je ještě jednodušším modelem než celý pružný 
MKP model. Využívá se především při modální analýze a namáhání samotné 
hřídele. Co se týče tuhého kompresorového a turbínového kola, vše, co 
potřebujeme znát ke zjištění modální analýzy, je materiálová charakteristika, 
tenzor setrvačnosti a těžiště. Všechny tyto údaje je možno zjistit experimentálně. 
Tento způsob umožňuje získat podobná data jako předchozí model s tuhými 
koly, ale nejsme vázáni na znalost přesné geometrie. Tuto metodu budu využívat 
ve své diplomové práci a porovnávat s experimentálně zjištěnými vlastními 
frekvencemi a tvary rotoru. 
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Obr. 18 Schéma vstupních a výstupních parametrů simulace dynamiky TD [9] 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 19 Volba modelů pro výpočet dynamiky TD [9] 
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6 PRAKTICKÁ ČÁST 
6.1 SEZNÁMENÍ SE ZKOUMANÝM MODELEM 
Jako předmět pro harmonickou a modální analýzu byl zvolen středně velké 
automobilové turbodmychadlo Garrett řady GT37. Jedná se o turbodmychadlo používané 
u dieselových motorů nákladních vozů o zdvihových objemech kolem 8-10 litrů. 
Maximální provozní otáčky se pohybují kolem 100 – 110 tisíc otáček za minutu. 
Turbodmychadlo je složeno ze tří materiálů o různých vlastnostech. Na turbínové straně 
se nejčastěji používá tzv. inconel řady 625. Inconel je slitina niklu a chromu s příměsí 
molybdenu a niobu. Má mnohem lepší tepelnou odolnost než ocel a používá se 
i v leteckém průmyslu a v zařízeních na regulaci spalin. Hřídel rotoru je z oceli 
a k turbínovému kolu je přivařena metodou třecího svařování za rotace. Výhodou tohoto 
typu svařování je, že nedojde k bodu tavení materiálu. Kompresorové kolo v tomto 
případě je odlito z titanovo - hliníkové slitiny. Samotný hliník je sice používám častěji 
jako materiál kompresorových kol, důvodem použití titanových slitin je vyšší odolnost 
proti únavovému poškozování lopatek. Titan má ovšem zhruba dvakrát větší hustotu než 
hliník a tento fakt má nezanedbatelný vliv na dynamiku rotoru, zejména na transientní 
chování, tzn. jak dlouho se bude turbodmychadlo roztáčet na maximální otáčky. Je proto 
zřejmé, že u malých motorů, kde je v nízkých otáčkách malá kinetická energie 
výfukových plynů, se titan využívat nebude. Na tabulce níže jsou vypsány základní 
charakteristiky jednotlivých materiálů, které byly uvažovány u výpočtů. 
 
 
Obr. 20 Turbodmchadlo řady GT3788R [6]  
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Součást Materiál 
Hustota 
[kg.dm
3
] 
Poissonova 
konstanta [-] 
Modul 
pružnosti [GPa] 
Hmotnost 
[g] 
Turbínové kolo 
Inconel 
625 
8,44 0,3 207 530 
Hřídel Ocel 7,85 0,3 210 70 
Kompresorové 
kolo 
TiAl 4,45 0,34 114 300 
Tab. 1 Shrnutí materiálových charakteristik jednotlivých součástí 
 
6.2 EXPERIMENTÁLNÍ ZJIŠTĚNÍ MOMENTU SETRVAČNOSTI 
Moment setrvačnosti je fyzikální veličinou, kterou lze u tuhého tělesa obecně 
popsat jako symetrický tenzor. Ten popisuje setrvačné vlastnosti tělesa, které rotuje 
kolem libovolné osy. Pro danou osu rotace je moment setrvačnosti skalárem, který 
můžeme popsat vztahem:  
I = ∫ r² dm,      (16)  
kde dm je element hmotnosti tělesa, r je vzdálenost elementu hmotnosti od osy rotace. 
Moment setrvačnosti závisí na rozložení hmoty vzhledem k ose otáčení. Nejmenší je pro 
osu procházející těžištěm. Čím dále je rozložení hmoty od osy rotace, tím se zvětšuje 
i moment setrvačnosti. Jednotka momentu setrvačnosti v našem případě:  
[I] = 1kg.mm²     (17) 
Jako metodu zjištění tenzoru setrvačnosti jsem zvolil zavěšení tělesa na bifilární 
závěs. Stejně tak lze použít závěs troj-, nebo čtyřvláknový, výpočet se lišit nebude. 
U tohoto typu měření jsme schopni zjistit moment setrvačnosti všech tří os. Základní 
potřebnou veličinou je perioda kmitu. Zkoumaný předmět je pověšen na dvě (možno tři a 
více) vlákna a torzně se rozkmitá. Výchylka nesmí být větší než 30°, pak dochází 
k nepřesnostem měření v důsledku nelinearity kmitání. Z doby a počtu kmitů se stanoví 
perioda kmitání. Vzhledem k tomu, že v porovnání s velkými turbínami např. 
v elektrárnách, byl analyzovaný rotor příliš malý a tím vznikala velká výpočtová chyba, 
15 – 20 %. Takový rozdíl oproti skutečnosti je pro další výpočty naprosto nevhodný. 
Výpočet je dán vztahem 
      =
	.	.
.
	 .
	
,    (18) 
kde m je hmotnost tělesa, g tíhové zrychlení, l délka závěsu a r poloměr závěsu od osy 
rotace. [12]  
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Obr. 21 Princip čtyřvláknového závěsu [12] 
 
 
 
 
  m [kg] l [m] r[m] T [s] I [kg.m
2
] I [kg.mm
2
] 
XXC 0,3 1,34 0,03 1,65 0,0001365 136,45 
YYC 0,3 1,34 0,045 1,2 0,0001624 162,39 
XXT 0,53 1,37 0,025 1,8 0,0001949 194,86 
YYT 0,53 1,37 0,035 1,39 0,0002278 227,76 
Tab. 2 Hodnoty získané z experimentálního měření momentu setrvačnosti 
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6.3 VOLBA 3D MODELU A VÝPOČTOVÉHO MODELU 
 Jako výpočtový model byl vybrán pružný MKP model vytvořený podle reálného 
předmětu. Vzhledem ke konkrétnímu problému, kterým je zjištění vlastních frekvencí 
a vlastních tvarů hřídele byl zjednodušen tvar lopatek, které mají pouze reprezentovat 
hmotu na turbínovém, resp. kompresorovém kole. Tvar lopatek tedy nemá nic společného 
s reálným turbodmychadlem z hlediska aerodynamiky a termodynamiky. Důvodem 
obtížné získání přesného 3D modelu (firmy si tyto dokumenty přísně střeží) a náročnost 
tvorby funkční lopatky. Návrh tvaru lopatky by byl rozsahem na samostatnou 
diplomovou práci na ústavu energetiky. Další možností byl 3D skener, jehož aplikace 
byla pro zbytečnou komplexitu řešení zavržena. Následně byl vytvořen ještě jeden, 
zjednodušený model součásti, který bude mít náležité parametry jako reálná součást, jako 
jsou hmotnosti, použité materiály a tenzor setrvačnosti, ale výpočet v softwaru ANSYS 
by s tímto typem modelu měl být rychlejší a jednodušší. 
 
6.3.1 TVORBA 3D MODELU 
3D model vznikl za pomocí CAD programu CREO/ProENGINEER.  K odměření 
všech důležitých rozměrů posloužilo posuvné měřidlo a rozměry dále byly aplikovány 
do CAD softwaru. K maximálnímu možnému přiblížení k realitě pomohla znalost 
hmotností a materiálových vlastností jednotlivých součástí. Ty vycházely z tabulkových 
hodnot. Pro modální analýzu bylo možno zanedbat malá zaoblení a ta, která jsou 
na modelu vidět, jsou z důvodu přidání hmotnosti. Jednotlivé části jsou vidět 
na obrázcích níže. 
Jako druhá část byl vytvořen ještě jeden model, tentokrát zjednodušený, skládající 
se pouze z hřídele a hmotných kotoučů, které mají reprezentovat turbínové 
a kompresorové kolo. Součást byla vytvořena za účelem co nejvíce se přiblížit 3D 
modelu, tvar hřídele zůstal téměř zachován a kotouče byly vymodelovány tak, aby 
hmotnost a tenzory setrvačnosti zůstaly co nejvíce podobné původnímu, složitému 
modelu. Lze předpokládat, že vlastní frekvence tohoto typu modelu budou vyšší, než 
vlastní frekvence modelu složitého, vytvořeného podle reálné součásti a to z toho 
důvodu, že eliminací drážek na hřídeli může narůst tuhost hřídele. Model je zobrazen 
na obr. 27 a tenzor setrvačnosti je vyobrazen v tab. 4. 
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Obr. 22 Hřídel rotoru v programu ProENGINEER 
 
Obr. 23 Hřídel rotoru v programu ProENGINEER 
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Obr. 24  Turbínové kolo v programu ProENGINEER 
 
Obr. 25 Kompresorové kolo v programu ProEngineer 
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Obr. 26  Model sestavy v programu ProEngineer 
 
 
Obr. 27 Zjednodušený model rotoru turbodmychadla 
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Kompresor 3D model [kg.mm
2
] 
  X Y Z 
X 108,91 0 0 
Y 0 128,73 0 
Z 0 0 108,91 
    
Turbína 3D model [kg.mm
2
] 
  X Y Z 
X 167,05 0 0 
Y 0 197,88 0 
Z 0 0 167,05 
Tab. 3 Tenzory setrvačnosti turbínového a kompresorového kola 3D modelu 
Kompresor zjednodušený model [kg.mm
2
] 
  X Y Z 
X 108,5 0 0 
Y 0 132,17 0 
Z 0 0 108,5 
    Turbína zjednodušený model [kg.mm
2
] 
  X Y Z 
X 158,5 0 0 
Y 0 185,12 0 
Z 0 0 158,5 
Tab. 4 Tenzory setrvačnosti zjednodušené turbíny a kompresoru 
  3D model 
Zjednodušený 
model Rozdíl [%] 
Kompresor [g] 299 296 1,0 
Turbína [g] 522 532 1,9 
Tab. 5 Procentuální porovnání hmotností oběžných kol 
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  3D model 
Zjednodušený 
model Rozdíl [%] 
XXC  [kg.mm
2
] 108,91 108,5 1,0 
YYC  [kg.mm
2
] 128,73 132,17 2,6 
XXT  [kg.mm
2
] 167,05 158,5 5,1 
YYT  [kg.mm
2
] 197,88 185,12 6,4 
Tab. 6 Procentuální porovnání momentů setrvačnosti 
 Jak lze vidět v tab. 6, v porovnání s 3D modelem vytvořeným podle reálné 
součásti se tenzory setrvačnosti zjednodušeného modelu liší maximálně o 6,4 %, a to 
pouze v případě turbínového kola. U kola kompresorového lze napočítat rozdíl do 3 %. 
V tab. 5 je porovnání hmotností jednotlivých oběžných kol. Ty se liší do 2 %. S tak 
malou odchylkou je možno předpokládat, že výsledky nebudou nijak zvlášť ovlivněny 
nepřesností modelu zjednodušeného rotoru, ale zřejmě budou jinde, například 
ve zjednodušení tvaru hřídele, a tím pádem její jiné tuhosti.  
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6.3.2 VYTVOŘENÍ VÝPOČTOVÉHO MODELU 
Po sestavení modelu v 3D modeláři následoval export ve formátu „PARASOLID“. 
Původně měl export dat proběhnout v používanějším formátu IGES, ale vzhledem 
ke složitosti tvarů kompresorového a turbínového kola nastaly při importu geometrie 
do ANSYSu problémy s nahráním některých ploch, zejména v oblasti rotujících kanálů. 
Tím pádem nebyla uzavřena geometrie modelu a neexistoval žádný objem tělesa. 
Ve formátu PARASOLID se tento problém již nevyskytoval. 
Dalším krokem v softwaru ANSYS bylo vytvořit konečněprvkovou síť. Zde se 
nabízelo několik možností, a to podle velikosti a typu sítě. Typ elementu se nabízel 
SOLID 185, který je používán ve většině objemových úloh. Je definován jako šestistěn 
s osmi uzly, z nichž každý leží v jednom vrcholu. Každý uzel má 3 stupně volnosti: 
posuvy x,y,z v uzlových bodech. V případě potřeby, zejména v oblastech nepravidelné 
geometrie, tento typ prvku degeneruje na tvar hranolu, čtyřstěnu nebo jehlanu, viz 
obr. 28. Tyto změny tvaru však mají určitý vliv na přesnost výsledku, protože se zhorší 
pravidelnost sítě. Bylo zbytečné používat prvek SOLID 186 s 20 uzly na prvek. Tento typ 
prvku má uzly i uprostřed hrany a je tedy vhodný pro napěťové úlohy, kde jsou důležité 
deformace elementu. Tím by se samozřejmě mnohonásobně prodloužil výpočtový čas, 
protože nárůst počtu uzlů by byl markantní. [13] 
 
 
Obr. 28 Použitý typ elementu SOLID185 [13] 
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 Dále byla zohledněna velikost prvku a typ sítě. Na výběr byla volná a mapovaná 
síť s různou velikostí prvku. Vzhledem k tomu, že pro účely této práce byla důležitá 
především hřídel rotoru, nebylo důležité řešit tak detailně síť kompresorového 
a turbínového kola. Tato byla tedy vysíťována největším možným prvkem a to 3 mm. 
Při volbě většího elementu byl již problém s jeho aplikací do geometrií obou kol 
a ANSYS generoval chybu. V případě hřídele přicházela v úvahu volná síť 2 mm a 1 mm 
a poté také mapovaná síť symetrická podle osy rotace hřídele, kde velikost prvku byla 
také 1 mm. Důležité je, aby prvky měly všechny téměř stejnou velikost a pravidelnost. 
Pokud byla celá součást vysíťována 1 mm prvkem, bylo dosaženo markantního nárůstu 
počtu prvků a délka výpočtu se tak několikanásobně prodloužila. Výsledky však nebyly 
téměř o nic přesnější, než v případě hrubější sítě. Taktéž bylo podle výsledků výpočtu 
zřejmé, že není potřeba tvořit mapovanou síť, protože výsledky nebyly natolik rozdílné, 
aby symetrie v síti hrála takovou roli. Při výpočtu byla zohledněna jak přesnost výsledků, 
tak výpočtový čas.  
Podobně probíhalo síťování zjednodušeného modelu. Prvky byly voleny stejně 
velké jako u modelu reálného rotoru, abychom dosáhli porovnatelných výsledků s tím, 
že byla použita i mapovaná síť v případě hřídele.  
 
 
 
 
Obr. 29 Síť modelu vytvořeného podle reálné součásti 
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Obr. 30 Vysíťovaný zjednodušený model rotoru 
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6.3.3 VÝSLEDKY VÝPOČTOVÉ MODÁLNÍ ANALÝZY 
Vyzkoušeno bylo tedy několik různých typů sítě a porovnala-li se přesnost 
výsledků s výpočtovým časem, nejvýhodnější model byl 1mm prvek na hřídeli a 3 mm 
prvek na turbínovém a kompresorovém kole. Z těchto modelů byly tedy vyexportovány 
vlastní tvary a velikosti vlastních frekvencí. Výpočtový čas byl u vybraných typů modelů 
řádově v desítkách sekund až v minutách, zatímco pokud celý model měl velikost prvku 
1 mm, délka výpočtu se mnohonásobně zvětšila až na několik desítek minut. Přitom 
výsledky nebyly přesnější než v případě jednodušší sítě. Hrubší síť na hřídeli, tzn. 2 mm, 
měla za následek vzdálení se od experimentálně naměřených hodnot vlastních frekvencí 
směrem nahoru.  Porovnání vlastních frekvencí 3D modelu je možno vidět v tab. 7, níže 
jsou pak uvedeny výsledky modální analýzy zjednodušeného modelu. V tabulek je 
pro porovnání uveden také počet prvků a uzlů v síti. Co se týče zjednodušeného modelu, 
vlastní tvary kmitání jsou zde uvedeny pouze první a druhý ohybový mód. Zároveň 
z výsledků pro zjednodušený model vyšlo, že nejvíc se experimentu blíží vlastní 
frekvence modelu s mapovanou sítí hřídele. Frekvence těchto tvarů byly vybuzeny při 
experimentální modální analýze a budou dále porovnávány s výpočtem. U 3D modelu 
reálné součásti jsou uvedeny všechny vlastní tvary do frekvence 4600 Hz.  
 
Obr. 31 První vlastní tvar – torzní kmitání 
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Obr. 32 Druhý vlastní tvar – první ohybový mód 
 
 
Obr. 33 Třetí vlastní tvar – druhý ohybový mód  
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Obr. 34 Čtvrtý vlastní tvar – podélné kmitání 
 
Obr. 35 První ohybový tvar zjednodušeného modelu 
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Obr. 36 Druhý ohybový tvar zjednodušeného modelu 
 
  
Volná 1mm 
Kola 3mm 
hřídel 1mm 
(volná) 
Kola 3mm 
hřídel 2mm 
(volná) 
Hřídel mapovaná, 
kola volná 1mm 
Torzní mód (Hz) 545 546 574 550 
1. ohybový mód (Hz) 580 580 600 580 
2. ohybový mód (Hz) 1680 1710 1782 1692 
Podélné kmitání (Hz) 4620 4594 4575 4666 
Počet prvků v síti 1 132 289 154 329 96 316 110 832 
Počet uzlů 220 589 35 929 25 503 50 329 
Tab. 7 Porovnání vlastních frekvencí 3D modelu 
 
  
Zjednodušený model, 
kola 3mm, hřídel 1mm 
(volná síť) 
Zjednodušený model, 
kola 3mm, hřídel 2mm 
(volná síť) 
Zjednodušený model, 
kola volná 3mm, hřídel 
mapovaná 1mm 
Torzní mód (Hz) 579 583 562 
1. ohybový mód (Hz) 608 602 592 
2. ohybový mód (Hz) 1762 1760 1699 
Podélné kmitání (Hz) 4631 4602 4597 
Počet prvků v síti 84 229 39 708 56 198 
Počet uzlů 17 177 9028 32 184 
Tab. 8 Porovnání vlastních frekvencí zjednodušeného modelu  
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6.3.4 VÝSLEDKY VÝPOČTOVÉ HARMONICKÉ ANALÝZY 
Harmonická analýza byla prováděna na stejných modelech, jako analýza 
modální,tj. velikost prvku 1mm na hřídeli a 3mm na oběžných kolech. Při vytváření 
okrajových podmínek, tzn. zamezení posuvu a vyvození budící síly, šlo co nejvíce 
o přiblížení reálnému měření. Byla vytvořena vazba po celé ploše hřídele v šířce ložisek, 
která zamezila posuv ve všech osách a na oběžná kola byla aplikována sílu, která se 
rovnala přibližně budící síle vyvozené budičem vibrací, což bylo přibližně celkem 
2500 N. Nastavení výpočtu probíhalo tak, že v softwaru ANSYS se vybral příkaz 
na harmonickou analýzu. V té se zadala budící síla a rozsah frekvence podle 
experimentálního měření. Krok výpočtu byl 60 Hz od 0 do 3000 Hz. Vyšlo, že rezonance 
rotoru nastává v oblasti 400 Hz, to znamená že zde nenastala téměř žádná chyba oproti 
experimentu. K dalším rezonancím ve výpočtu nedocházelo. Stejný postup následoval 
v případě zjednodušeného modelu, kde výsledky vyšly téměř shodně s 3D modelem 
reálného předmětu, tzn. že rezonance také nastala při 400 Hz. Grafy amplitudo-
frekvenční charakteristiky lze vidět na obr. 37 a obr. 38. 
 
 
Obr. 37 Amplitudo-frekvenční charakteristika harmonické analýzy 3D modelu 
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Obr. 38 Amplitudo-frekvenční charakteristika harmonické analýzy zjednodušeného modelu 
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6.4 EXPERIMENTÁLNÍ MODÁLNÍ ANALÝZA 
K vytvoření rázového buzení bylo použito rázové kladívko Bruel & Kjaer 8202 
se zabudovaným akcelerometrem typu 8200. Jedná se o akcelerometr se silovým 
rozsahem -1000 N až 5000 N. Jeho rezonanční frekvence činí 35 kHz, tudíž je velmi 
daleko za předpokládanými námi naměřenými hodnotami. Měření probíhalo na softwaru 
LabView / Signal Express od firmy National Instruments. Od stejné firmy byl take měřící 
hardware. Zpracování dat proběhlo pomocí FFT analýzy v softwaru MATLAB. Princip 
FFT analýzy (z angl. Fast Fourier Transform) je podrobně vysvětlen v literatuře [3]. 
Na čelo turbínového kola byl nalepen tříosý piezo-elektrický akcelerometr značky 
Kistler, s měřícím rozsahem -500 g až +500 g. Bylo potřeba zvolit natolik malý 
akcelerometr, aby výsledky byly co nejméně zkresleny hmotností samotného 
akcelerometru. Přesto k určitému zkreslení jistě došlo. Rotor byl položen na molitanovou 
podložku aby nedocházelo k přílišnému zkreslení měření. Také bylo vyzkoušeno 
pověšení rotoru na dva gumové kroužky, ale tento typ uložení se nezdál být natolik 
ideální, aby nebyly zkresleny výsledky a měření na tomto typu uložení se nakonec 
nekonalo. Na obr. 40 je znázorněno prostředí softwaru Signal Express, kde odshora jsou 
v jednotlivých oknech vidět závisosti zrychlení na čase v ose X, Y, Z a signál z rázového 
kladívka, který znázorňuje, zda při buzení nedocházelo ke zdvojeným úderům, které 
značně zkreslí, ne-li znehodnotí výsledky meření. Osa Y akcelerometru prochází osou 
hřídele, osy X, Z jsou na osu hřídele kolmé. Jak lze pozorovat na amplitudo-frekvenční 
charakteristice, z průběhů vlastních frekvencí v jednotlivých osách je zřejmé, že první 
a druhý vlastní tvar je ohybový, protože jsou nejvíc vybuzeny úderem ve směru X a Z. 
Oproti tomu v oblasti třetí vlastní frekvence lze předpokládat podélné kmitání, neboť třetí 
vlastní frekvence je vybuzena úderem ve směru osy hřídele. V tomto směru jsou navíc 
zanedbatelné průběhy první a druhé vlastní frekvence. Později se tato skutečnost ukáže 
ve výpočtovém softwaru ANSYS.  
 
Obr. 39 Zkoumaný vzorek a rázové kladívko B&K  
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Obr. 40 Prostředí měřícího softwaru Signal Express 
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Obr. 41 Průběh amplitudy v časové doméně 
 
Obr. 42 Amplitudo – frekvenční charateristika 
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6.5 EXPERIMENTÁLNÍ HARMONICKÁ ANALÝZA 
Dalším krokem bylo upevnit rotor turbodmychadla na budič vibrací. Budič byl 
značky DataPhysics Signal Force a jeho součástí byl také zesilovač. Signál byl 
vygenerován analyzátorem PULSE. K měření bylo potřeba vyrobit upínací kostku, jejíž 
materiál byl zvolen hliník. Rotor byl uložen do upínací kostky v délce hřídele zhruba 
odpovídající vzdálenosti ložisek. Základní parametry budiče jsou znázorněny v tab. 9. 
Rotor turbodmychadla byl buzen sinusovým signálem, jehož frekvence se postupně 
zvyšovala, tzv. „sweeping sinus“. Rozsah měření byl 0-3000 Hz. Samotné vibrace byly 
snímány dvěma způsoby, a to akcelerometrem PCB Piezotronics o rozsahu -50 až +50 g 
a taky laserovým vibrometrem. Akcelerometr byl opět nalepen na čelo turbínového kola, 
ale vlivem vibrací o vysokých frekvencích se v průběhu času po několikátém měření 
uvolnil a upadl. Laserový vibrometr byl namířen na vnitřní stranu turbínového kola, 
viz.obr. 43. Výsledky z laserového vibrometru a akcelerometru jsou porovnatelné, avšak 
výstup z laserového vibrometru je mnohem čistší. Data z harmonické analýzy lze 
pozorovat na obr. 45. Data byla opět zpracována v programovacím softwaru MATLAB. 
Vzorkovací frekvenci při měření byla zvolena 8192 Hz. Výstupem měření je Campbelův 
diagram, což je zobrazení amplitudo-časovo-frekvenční oblasti. Obr. 46 znázorňuje 
amplitudo-frekvenční část Campbelova diagramu. První rezonance vyšla při frekvenci 
400 Hz, druhá se objevila v oblasti kolem 2500 Hz. Jak se později ukáže, software 
ANSYS spočítal pouze první rezonance, dá se tedy předpokládat, že buzení v oblasti 
kolem 2500 Hz vytvářela upínací kostka. 
 
 
Maximální sinusová zátěž 7,3 kN 
Maximální "random" zátěž 5,0 kN 
Maximální budící frekvence 3 kHz 
Maximální zdvih 25,4 mm 
Maximální zrychlení 120 g 
Maximální statická zátěž 40 kg 
Tab. 9 Parametry budiče vibrací 
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Obr. 43 Laserový vibrometr namířený na turbínové kolo 
 
 
 
Obr. 44 Místo připevnění akcelerometru  
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Obr. 45 Amplitudo-frekvenční charakteristika při experimentální harmonické analýze 
 
 
Obr. 46 Frekvenčně-časový průběh harmonické analýze
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7 POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ VÝPOČTU A EXPERIMENTU 
 
  
Experiment 
[Hz] 
3D model [Hz] Rozdíl [%] 
Zjednodušený 
model [Hz] 
Rozdíl [%] 
1. vlastní frekvence - 546 - 562 - 
2. vlastní frekvence 560 580 3,4 592 5,4 
3. vlastní frekvence 1578 1710 7,7 1699 7,1 
4. vlastní frekvence 4126 4594 10,2 4597 10,2 
 Tab. 10 Procentuální porovnání hodnot z výpočtu a experimentu 
V tab. 10 lze vidět procentuální rozdíly mezi hodnotami získanými experimentem 
a vypočtenými vlastními frekvencemi. V tabulce jsou znázorněny všechny vlastní frekvence, 
které při modální analýze byly vypočteny do hodnoty 4600 Hz. Chybí však porovnání prvního 
vlastního tvaru, který ANSYS vypočítal jako torzní kmitání, s experimentem, protože tento 
vlastní tvar se nepodařilo žádným způsobem vybudit. Z velikosti čtvrté vlastní frekvence je 
zřejmé, že se jedná o oblast daleko za provozními otáčkami turbodmychadla, a tím pádem ji není 
třeba považovat za nebezpečnou. U zjednodušeného modelu bylo dosaženo podobných výsledků, 
jen byl použit jiný typ sítě. Celkově se výsledky liší o hodnotu maximálně cca 10 %, a to 
u hodnoty řádově několikrát vyšší, než je první vlastní frekvence. 
 
  
Experiment 
[Hz] 3D model [Hz] Rozdíl [%] 
Zjednodušený 
model [Hz] Rozdíl [%] 
1. rezonance 386 400 3,5 400 3,5 
2. rezonance 2500 - - - - 
Tab. 11 Procentuální porovnání hodnot experimentální a výpočtové harmonické analýzy 
 Pokud se jedná o harmonickou analýzu, tam byl rozdíl mezi experimentem a výpočtem 
v řádu jednotek hertzů v případě první rezonance, která nastala ve 386 Hz, což napovídá, 
že korelace mezi těmito dvěma metodami byla poměrně přesná. Co však již ve výpočtu 
nenastalo, byla slabá rezonance při experimentu v oblasti kolem 2500 Hz. 
 Chyby ve výpočtu mohly nastat na několika místech. V první řadě je třeba si uvědomit, 
že materiálové vlastnosti uvedené ve výpočtu byly tabulkové hodnoty jednotlivých materiálů 
a realita se mohla o několik procent lišit. Dále, jak již bylo uvedeno, model nebyl snímán 3D 
skenerem a proto se ve výpočtovém modelu vyskytly tvarové nedokonalosti oproti reálnému 
rotoru, zejména na turbínové straně. Sítě modelu byly porovnávány a dá se říci, že výběrem 
a velikostí prvku sítě bylo dosaženo maximální možné přesnosti. Potom přichází na řadu 
skutečnost, že součástí výpočtového modelu nebyl nalepený akcelerometr v případě modální 
analýzy a akcelerometr společně s upínací kostkou v případě harmonické analýzy. Právě upínací 
kostka byla pravděpodobně důvodem slabé rezonance v oblasti kolem 2500 Hz. Tento fakt by se 
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dal ověřit nalepením akcelerometru na tuto kostku nebo její snímání laserovým vibrometrem, což 
v tomto případě provedeno nebylo. Co se týče zjednodušeného modelu, tam mohly chyby nastat 
především ve výraznější změně tvaru oproti reálnému modelu. Zejména eliminace drážek 
na hřídeli pro těsnící kroužky na straně turbíny mohla mít za následek zvýšení tuhosti hřídele, 
a tím pádem posunutí vlastních frekvencí směrem nahoru. U obou typů modelu, jak složitého, 
tak jednoduchého, bylo zjednodušeno spojení kompresorového kola s hřídelí, a to tak, že místo 
závitu byl na místo spojení aplikován pevný kontakt. To je místo, kde opět dochází ke změně 
tuhosti soustavy. Přes skutečnost, že během přípravy modelu docházelo k různým dílčím chybám 
oproti skutečnosti, bylo dosaženo poměrně přesných výsledků.  
Je samozřejmě rozdíl, jestli se turbodmychadlo otáčí, nebo se analýzy provádí 
za nulových otáček, jako v tomto případě. Za rotace dochází k obrovskému vlivu 
gyroskopických momentů od nevývahy a od hmotnosti samotných oběžných kol. Tyto vlivy se 
projeví v pohybové rovnici a vlastní frekvence se tedy vlivem rotace posunou do jiných hodnot 
v závislosti na otáčkách rotoru. Dalším faktorem, který má vliv na vibrace rotoru je jeho uložení 
v ložiskách. Tam opět dochází k výrazné změně tuhosti oproti rotoru stojícímu. Výpočtový 
model pro analýzu za rotace je tedy mnohem komplexnější a zahrnuje spoustu dalších parametrů, 
které lze buď analyticky spočítat, nebo je potřeba je zjistit experimentálně. Mezi ně patří 
například právě velikost nevývahy nebo parametry ložisek, jako tuhost olejového filmu 
a velikost tlumení. Je potřeba si uvědomit, že analyzované turbodmychadlo je na poměry 
turbodmychadel asi střední velikosti. Turbodmychadla sériových osobních vozů jsou řádově 
zhruba dvakrát až třikrát menší a dosahují i více než dvojnásobku maximálních provozních 
otáček analyzovaného rotoru. Z toho důvodu musí být rotory malých turbodmychadel vyváženy 
s ještě větší precizností.  
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Při provozu turbodmychadla dochází k dynamickému namáhání hřídele 
i samotných lopatek. Na toto namáhání má vliv několik aspektů. Mezi ně patří například 
nevývaha rotoru turbodmychadla. Navzdory tomu, že rotory se vyvažují poměrně 
přesně, vlivem vysokých otáček hřídele je vliv i mírné nevývahy dost vysoký. Mezi 
další aspekty patří rozdílné velikosti tlaků na turbínové a kompresorové straně a také 
pulzy vytvořené rozvodovým mechanismem spalovacího motoru. Aby se vliv pulzních 
vibrací do jisté míry eliminoval, snaží se výrobci motorů, resp. výfukových soustav, 
rozdělit výfukové kanály ve svodech tak, aby výfukové plyny z jednotlivých válců 
přicházely na turbínové kolo v co nejvýhodnějším pořadí v závislosti na pořadí 
zapalování (např. u čtyřválce většinou 1-4 a 2-3 jsou společně). Většina turbínových kol 
jsou axiálně-radiální, tzn., že pracovní médium přichází na turbínu kolmo na osu 
a odchází ve směru osy rotoru. Jsou však i typy turbín axiálních, kde výfukové plyny 
přicházejí zezadu k turbíně a prochází jí rovnoběžně s osou. Jedná se o poznatek 
z leteckého průmyslu a důvodem použití je právě nižší vliv pulzů z jednotlivých válců 
na buzení rotoru. Důsledkem je jak nižší dynamické namáhání rotoru, tak vzhledem 
k tomu, že se zklidní chod kompresoru, dochází k účinnějšímu plnění motoru 
vzduchem. Takové řešení má například firma Garrett ve svém turbodmychadle typu 
DualBoost. 
 Pro zjištění dynamických vlastností byla na konkrétním rotoru turbodmychadla 
provedena modální analýza, a to jak experimentálně, tak i výpočtově v softwaru 
ANSYS. Dále byla provedena stejným způsobem harmonická analýza na budiči vibrací. 
Experimentálním způsobem byly zjištěny vlastní frekvence volného i upevněného 
rotoru a tyto byly uvedeny do grafů a tabulek. Dále byly experimentálním způsobem 
zjištěny tenzory setrvačností jednotlivých součástí a porovnány s daty z CAD softwaru. 
Byl vytvořen 3D model, který s poměrně malou chybou odpovídá reálnému rotoru, 
přestože model nebyl vytvořen pomocí 3D skeneru. Toto řešení bylo zavrženo z důvodu 
vysoké komplexity řešení, a jak již bylo řečeno a jak bylo později ověřeno výpočty, 
tvorba 3D modelu pomocí skeneru by byla účelná při analýze kmitání samotných 
lopatek, kde je potřeba znát jejich přesný tvar, což nebyl tento případ. Ke 3D modelu 
byl vytvořen ještě zjednodušený model, aby bylo možno ověřit, zda lze podobně 
přesných výsledků dosáhnout i v případě použití jednoduššího rotačního tvaru. Všechna 
data byla vzájemně porovnána a procentuální rozdíly byly uvedeny v tabulkách 
v poslední kapitole. Pravděpodobné důvody odchylek od reality byly shrnuty také 
v poslední kapitole. Nakonec byly zmíněny také teoretické rozdíly ve výsledcích těchto 
analýz mezi stavem za rotace a stavem za nulových otáček, při kterém není soustava 
ovlivněna gyroskopickými momenty od nevývahy.  
 Může se na první pohled zdát, že modální a harmonická analýza rotoru 
za nulových otáček je bezpředmětná záležitost, ale výstupy těchto analýz je potřeba znát 
pro další eventuální výpočty právě rotujících soustav. Znamená to tedy, že vlivy 
způsobené rotací rotoru jsou pouhými přírůstky k dynamickým vlastnostem nerotujících 
předmětů. Proto má modální analýza za nulových otáček smysl. 
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SEZNAM POUŽITÝCH VELIČIN 
10  SEZNAM POUŽITÝCH VELIČIN 
A [-] amplituda výchylky 
B [-] matice tlumení 
e [mm] excentricita 
E [Gpa] modul pružnosti v tahu 
F [N] matice vnějších sil 
g [ms
-2
] tíhové zrychlení 
I [kg.mm
2
] moment setrvačnosti 
Ixx [kg.mm
2
] moment setrvačnosti v ose x 
Iyy [kg.mm
2
] moment setrvačnosti v ose y 
Izz [kg.mm
2]
 moment setrvačnosti v ose z 
K [N.m
-1
] matice tuhosti 
Kb [N.m
-1
] linearizovaná matice tuhosti 
Ks [N.m
-1
] matice tuhosti z energie deformace 
l [m] délka závěsu 
M [kg] matice hmotnosti 
m [kg] hmotnost 
mn [kg] hmotnost nevývahy 
rn [mm] poloměr nevývahy 
T [mm] poloha těžiště 
t [s] čas 
TT [s] perioda 
x [m] poloha 
ẋ [ms
-1
] rychlost 
ẍ [ms
-2
] zrychlení 
λ [-] vlastní číslo matice 
ϕ [rad] úhlová výchylka 
ϕ' [rad.s
-1
] úhlové zrychlení 
ϕ" [rad.s
-2
] úhlová rychlost 
χ [%] stabilita rotoru 
Ω [Hz] úhlová rychlost rotoru 
ω [Hz] frekvence kmitání 
ωprecesní [rad.s
-1
] úhlová rychlost precesního pohybu 
ωrotational [rad.s
-1
] úhová rychlost otáčivého pohybu 
 
